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CAP.III°.2 – IMPIANTI FRIGORIFERI. 
 
§ III°.2.1 – GLI IMPIANTI FRIGORIFERI. 
 
La costante di equilibrio, (kp), di ogni reazione chimica, è definita 
come:        ,  
con: cpi concentrazione dell'iesimo prodotto; 
   crj concentrazione del jesimo reagente,  
e risulta funzione della temperatura, che influenza qualunque 
reazione chimica nel senso, in generale, di aumentarne la velocità col 
suo incremento. 
Pertanto in tutti i casi in cui sia necessario inibire una qualunque 
reazione, (o serie di trasformazioni), chimica è necessario disporre di 
basse temperature. 
Un impianto frigorifero è costituito dall'insieme di apparecchiature 
atte a mantenere una definita regione di spazio a temperatura 
inferiore a quella dell'ambiente circostante. 
Il caso di maggiore interesse civile e industriale, è relativo alla 
conservazione di composti organici, (generalmente alimentari), di 
origine animale o vegetale. 
Nel caso di prodotti vegetali, l'evoluzione anabolico–catabolica del ciclo 
vitale completo, è sintetizzata dalla relazione simbolica: 
materia organica + O2èCO2 + H2O + materia inorganica + calore 
con costante di equilibrio: , in cui la 
direzione destra–sinistra rappresenta la reazione anabolica di 
fotosintesi clorofilliana, mentre la direzione sinistra–destra, la fase 
catabolica di disfacimento con respirazione del prodotto, ovvero 
assorbimento di ossigeno ed emissione di anidride carbonica e vapore 
acqueo, influenzata, oltre che dalla temperatura, anche dalla 
composizione chimica dell'ambiente circostante e dalla pressione. 
Il disfacimento di ogni singolo prodotto risulta, dunque, proporzionale 
alla quantità di ossigeno assorbito, (o alla quantità di anidride 
carbonica emessa). 
Sperimentalmente si ottengono curve, (Fig.III°.2.1.1), di velocità di 
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prodotto, [vCO2 = vCO2(t), vO2 = vO2(t)],  in funzione del tempo a 
partire dalla raccolta dei prodotti stessi, che, fissata la pressione, (in 
genere al valore ambiente), si appiattiscono, (ovvero con fase 
catabolica decrescente), al diminuire della temperatura di 
conservazione, al crescere della concentrazione di CO2 e al diminuire 
della concentrazione di O2 nell'atmosfera circostante. 
 
 
   
 
 
Poichè la quantità totale di CO2 prodotta, (o di O2 assorbito), in tutto 
il processo catabolico, risulta: ∫o
TvCO2(t)dt = costante, 
(∫o
TvO2(t)dt = costante), con T  tempo necessario al disfacimento 
totale del prodotto,  si conclude che per l'allungamento del periodo di 
conservazione, occorre disporre di ambienti a bassa temperatura con 
atmosfera ricca di CO2 e povera di O2. 
 
§ III°.2.2 – ATMOSFERA CONTROLLATA. 
 
L'atmosfera di conservazione caratterizzata da tenori di CO2 superiori 
all'ambiente e tenori di O2 inferiori, è detta atmosfera controllata. 
La CO2, (presente in atmosfera ambiente a concentrazioni di circa lo 











Ta > Tb > Tc > Td
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21%), non possono rispettivamente superare tenori del 10 ÷ 15% e 
scendere al di sotto di tenori del 2 ÷ 5% a evitare l'innesco di 
respirazione anaerobica, (asfissia), con deperimento dei prodotti. 
L'atmosfera controllata può essere ottenuta in maniera biologica 
tramite lo sfruttamento della reazione di respirazione stessa del 
prodotto che consuma ossigeno e produce anidride carbonica.  
Sono tuttavia richiesti rilevanti tempi di messa a regime con necessità 
di impermeabilizzazione ai gas delle pareti e conseguente impossibilità 
di aperture della cella, mentre date le concentrazioni di partenza dei 
gas, i valori naturali di concentrazione che si ottengono per la CO2 al 
raggiungimento della concentrazione richiesta di O2 a regime, 
risultano eccessivi, (e viceversa), con necessità di impiego di 
decarbonificatori per l'abbattimento del tasso di anidride carbonica. 
L'atmosfera controllata può essere ottenuta in maniera abiologica con 
immissione di gas tecnici contenuti in bombole, (azoto per il lavaggio 
da O2 e CO2 aggiunta alle concentrazioni richieste), o con bruciatori 
di ossigeno tramite ossidazione catalitica di combustibili, (propano), 
collegati in ciclo chiuso o aperto alla cella e muniti di decarbonificatori 
per il controllo della CO2 immessa, con conseguente eliminazione 
della fase di messa a regime, dell'impermeabilizzazione ai gas delle 
pareti e con possibilità di apertura della cella in qualunque momento 
del periodo di conservazione. 
L'umidità relativa dell'atmosfera di conservazione va mantenuta ai 
massimi valori, (teoricamente in condizioni di saturazione), a evitare 
traspirazione dei prodotti con avvizzimento e calo di peso. 
Le condizioni di saturazione non sono, tuttavia realizzabili, in quanto 
la massima pressione parziale di un vapore presente in un ambiente è 
pari alla tensione di vapore del corrispondente liquido alla minima 
temperatura presente nell'ambiente stesso: in caso contrario, infatti, 
si avrebbe condensazione del vapore sulla parete fredda fino 
all'equilibrio. 
Pertanto la presenza in cella di batterie di aerorefrigeranti a 
temperatura necessariamente inferiore a quella dell'ambiente interno 
per permettere lo scambio termico, impedisce l'ottenimento delle 
condizioni di saturazione di umidità. Oltre a una inevitabile 
traspirazione dei prodotti, si ha, quindi, anche stillicidio e, per 
temperatura inferiori allo zero centigrado, deposito di ghiaccio sugli 
aerorefrigeranti con aumento della relativa resistenza termica e 
necessità di periodici arresti delle batterie per lo sbrinamento. 
Questi fenomeni risultano, comunque, inversamente proporzionali alle 
superficie di scambio degli aerorefrigeranti, all'aumentare delle quali, 
(con corrispondenti maggiori oneri di investimento), a parità di 
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potenza termica scambiata, si riduce il salto termico logaritmico 
medio.  
Per valori di DTlm = 3 ÷ 4 °C, si ottengono umidità relative dell'aria in 
cella pari a circa il 95 ÷ 96%, mentre al diminuire del salto termico 
logaritmico medio, a parità di temperatura in cella e di portata d'aria 
di refrigerazione, aumenta la temperatura di vaporizzazione del fluido 
frigorifero con conseguente aumento dell’efficienza del ciclo.  
 
§ III°.2.3 – IMPIANTI FRIGORIFERI A COMPRESSIONE.  
      SCHEMI DI FUNZIONAMENTO. 
 
Principi di funzionamento. 
 
In un circuito fluidodinamico chiuso comprendente due scambiatori 
di calore, (Fig.III°.2.3.1), cedendo potenza termica nel primo, fino a 
portare il liquido a ebollizione e sottraendo potenza termica nel 
secondo, fino a portare a condensazione il vapore liberato, si ha 
semplice passaggio della medesima potenza termica fra i due, con 






Posto un gruppo di pompaggio nel ramo superiore e di espansione, (o 
laminazione), in quello inferiore, il circuito risulta separato in due 
sezioni a differente pressione, con aumento della temperatura di 
condensazione rispetto a quella di evaporazione. 
Fig.III°.2.3.1
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Con una opportuna scelta del fluido e del rapporto di compressione, 
ottenuta una temperatura di evaporazione inferiore a quella della 
sorgente fredda e di condensazione superiore a quella dell'ambiente, è 
quindi possibile realizzare un ciclo frigorifero, ovvero un sistema in 
grado di sottrarre potenza termica alla cella cedendola, (insieme al 
lavoro speso nel gruppo di compressione eventualmente diminuito dal 
lavoro ottenuto nella sezione di espansione), all'ambiente esterno. 
 
Il ciclo frigorifero ideale è composto da una compressione isoentropica 
(1–2), una isoterma di condensazione, (2–3), un'espansione 







Il calore ceduto all'ambiente è rappresentato dall'area sottesa dalla 
isoterma 2 – 3, il calore utilmente sottratto alla sorgente fredda da 
quella sottesa dalla curva 4 – 1 e quindi l'area del rettangolo: 1–2–3–
4, rappresenta il lavoro netto speso, (di compressione meno quello di 
espansione). 
Essendo il calore utilmente sottratto crescente all'aumentare della 
temperatura di evaporazione, (area sottesa dalla curva 4 – 1), e il 
lavoro speso crescente all'aumentare del rapporto di compressione, 
(ovvero del salto di temperatura, area: 1 – 2 – 3 – 4), le isoterme 
risultano rispettivamente alla minima temperatura di condensazione, 
(compatibile con l'agente ambientale di smaltimento), e alla massima 
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Per ogni altro ciclo lo scostamento da trasformazioni isoentropiche 
comporta comunque perdite, (maggiore lavoro di compressione e 
minore lavoro di espansione), mentre ogni aumento, (anche solo in un 
tratto limitato), della temperatura di condensazione, (l'isoterma di 
condensazione è supposta alla minima temperatura e non può quindi 
essere ridotta), aumentando il lavoro speso senza aumentare il calore 
utilmente sottratto, comporta prestazioni inferiori e parimenti ogni 
diminuzione, (anche solo in un tratto limitato), di temperatura di 
evaporazione, (l'isoterma di evaporazione è supposta alla massima 
temperatura possibile e non può quindi aumentare), comporta 
riduzione del calore sottratto e aumento del lavoro speso. 
 
I cicli reali tuttavia differiscono da quello ideale, innanzitutto in 
quanto risulta difficile e tecnicamente improponibile prelevare e 
comprimere miscele bifase di fluido frigorifero, (punto 1), per cui il 
fluido vaporizza fino alla saturazione da cui viene compresso nel 
campo del surriscaldato fino a temperature superiori a quella di 
condensazione e con trasformazioni necessariamente non 
isoentropiche.  
Inoltre la trasformazione: 3 – 4, (l'espansione motrice che rende parte 
del lavoro di compressione speso nel tratto 1 – 2), comportando un 
contributo comunque modesto, non giustifica l'onere della sezione 
impiantistica necessaria, (turbina a miscela bifase), a fronte di un 
semplice gruppo di laminazione per la diminuzione di pressione 
richiesta. L'espansione isoentropica 3 – 4, viene pertanto sostituita da 
una isoentalpica. 
Si definisce coefficiente di effetto frigorifero del ciclo, (hf), il rapporto 
fra l'effetto utile, (il calore sottratto), e l'onere sostenuto, (il lavoro 
speso), per cui nel ciclo ideale il coefficiente risulta:  
        hf = ToDs/(Tc – To)Ds = To/(Tc – To). 
Per impianti ad alta temperatura, (To ~ – 5 ÷ 0°C, Tc ~ 35 ÷ 40°C), il 
coefficiente risulta pari a 6 ÷ 7, mentre per impianti a bassa 
temperatura, (To ~ – 35 ÷ 40°C, Tc~ 35 ÷ 40°C), il coefficiente vale 3 
÷ 4. In ogni caso non trattandosi di una conversione di energia, ma 
dell'impiego di un effetto compensatore per il trasferimento di energia 
termica da una sorgente a temperatura inferiore a quella di cessione, 
il coefficiente, anche in caso di cicli reali, non è limitato all'unità. 
 
Impianto frigorifero ad alta temperatura, (Fig.III°.2.3.3). 
 
Per gli impianti frigoriferi ad alta temperatura, il ciclo termodinamico 
risulta a singolo stadio di compressione.  
 






Q        potenza frigorifera; 
P        potenza elettrica motrice dei gruppi di compressione 
G        portata di fluido frigorifero; 
Go       portata di acqua di refrigerazione al condensatore; 
Gv       portata di aria all'evaporatore; 
hf = Q/P     coefficiente di effetto frigorifero del ciclo; 
hi, hm, ha, he rendimento rispetto all'isoentropica di compressione 
        meccanico, relativo agli ausiliari ed elettrico; 
Te, Tu  temperatura di ingresso ed uscita dell'acqua di    
 refrigerazione al condensatore; 
Ti, Tf      temperatura di ingresso ed uscita dell'aria      
        all'evaporatore; 
si ottiene: 































































cpa(Ti − Tf )
=
Q
cpa(Ti − Tf )





Lungo l’isobara di condensazione a Tc, la temperatura di fine 
compressione isoentropica, (Tc’), risulta pari a: . 
Supposto l’esponente non troppo variabile con le modeste variazioni 
delle pressioni:  = costante, si ottiene:  
Tc’ = kcTc, da cui: .  
La sezione di condensazione, (Fig.III°.2.3.4), è composta da un 
condensatore con acqua di refrigerazione a temperatura variabile fra 
Te e Tu’, con: , (rv calore latente di 
condensazione), da cui: , unita a uno 










































rv = Gocl (Tu# − Te)
  
€ 
Tu" = Te + rv
Tu − Te
h2 − h3
 Marco Gentilini – IMPIANTI MECCANICI 
479 
compressione, (a temperatura kcTc), fino alla saturazione, (Tc), e 
acqua di refrigerazione, a temperatura variabile fra Tu’ e Tu.  
La superficie di scambio della sezione in controcorrente, (Ssc), risulta 
quindi:  
, 
(cf calore specifico del vapore surriscaldato), mentre quella del 
condensatore, (Sc): 
 
  . 
 




Ottimizzazione economica del ciclo frigorifero. 
 
Nota le temperature di ingresso del fluido di refrigerazione nella 
sezione di condensazione, (Te), e dell'aria nella sezione di 
evaporazione, (Ti, pari alla temperatura all'interno della cella/e 
frigorifera/e), fissate le temperature di uscita del fluido refrigerante 
dal condensatore, (Tu), e dell'aria dagli evaporatori, (Tf), fissate le 
temperature di condensazione, (Tc), e di vaporizzazione, (Tv), rimane 
fissato il ciclo frigorifero da cui tutti gli stati fisici del fluido in ogni 
sezione dell'impianto per ogni bilancio di dimensionamento. 
Il sistema presenta due gradi di libertà relativi alla scelta delle 
temperature, (e quindi pressioni), estreme del ciclo, (Tc, Tv).  
A parità di potenza frigorifera generata, fissate le temperature di 
uscita del fluido di refrigerazione dalla sezione di condensazione, (Tu), 
e dell'aria dalla sezione di vaporizzazione, (Tf), al variare delle 
pressioni e quindi temperature estreme del ciclo, (Tc, Tv), variano i 
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corrispondenti costi di installazione dei gruppi evaporativi e di 
condensazione, mentre la variazione del salto di pressione, varia la 
potenza della sezione di compressione, ovvero il coefficiente di effetto 
frigorifero del ciclo, (hf), e corrispondentemente i costi di installazione 
ed esercizio della sala macchine, (eventuali variazioni delle 
temperature di uscita del fluido di refrigerazione al condensatore e 
dell'aria dagli evaporatori, peraltro fissata anche da esigenze di 
uniformità termica e umidità nelle celle, comporterebbero minime 
variazioni delle portate e quindi degli oneri correlati). 
Al diminuire della pressione di condensazione a al crescere della 
temperature di evaporazione, diminuiscono i salti termici logaritmici 
medi e quindi aumentano le superficie di scambio del condensatore ed 
evaporatore con i relativi costi di installazione, mentre diminuisce il 
rapporto di compressione e quindi la potenza installata e i 
corrispondenti oneri di impianto ed esercizio del gruppo compressori. 
Le opposte esigenze di economia di installazione ed esercizio della sala 
macchine e dell'insieme degli scambiatori di condensazione ed 
evaporazione, (tenuto conto del conseguente grado di umidità relativa 
ottenibile nelle celle che richiede i minimi valori dei salti termici), 
permettono quindi l'ottimizzazione economica del sistema, ovvero la 
definizione del ciclo frigorifero di minimo costo totale attualizzato, 
nell'ambito dei gradi di libertà esistenti. 
Il dimensionamento può essere ottimizzato numericamente valutando 
il costo totale attualizzato per valori finiti del salto di pressione. 
 
Esprimendo l'entalpia in funzione dell’entropia e della temperatura:  
h = h(s, T), ovvero: , lungo una isoentropica, 
essendo: , risulta: . 
Per valori non troppo variabili del ciclo, ovvero ridotte variazioni delle 
grandezze, supponendo costante il parametro kp, (ovvero 
considerando un valore medio), si ottiene:  . 
Supposto il costo impianto della sezione di compressione 
proporzionale alla potenza installata:  
        ,  
e i costi dei corpi scambiatori di calore, linearmente dipendenti dalle 
dimensioni, ovvero dalle rispettive superficie di scambio:  
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cco + cciSc  (condensatore);  
cvo + cviSv  (evaporatore),  
il costo totale attualizzato del sistema, (Cta), vale: 
 
 
    
 
. 
La relazione, in funzione di Tc, per valori significativi della variabile,   
(Tc > Tu’), risulta una retta a pendenza positiva aumentata di due 
termini che dall’infinito, (Tc = Tu’), si annullano per Tc è oo, 
portando a un andamento asintotico alla retta e presenta quindi un 
minimo. 
In funzione di Tv, per valori significativi della variabile, (Tv < Tf), 
risulta una retta a pendenza negativa, aumentata di un termine che 
tende all’infinito, per Tv = Tf, presentando quindi ancora un minimo. 
La soluzione analitica di ottimizzazione economica, (Tvec, Tcec), si 
ottiene pertanto, ricercando gli estremanti di minimo assoluto della 
funzione: Cta = Cta(Tv, Tc), radici del sistema: 
           . 
Trascurando le minime variazioni del salto entalpico del fluido 
frigorifero al condensatore, (h2 – h3), e all'evaporatore, (h1 – h4), al 
variare della pressione, (e quindi temperatura), rispettivamente di 
condensazione e vaporizzazione, le relazioni risultano indipendenti, 
permettendo la determinazione diretta delle radici. 
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       ;   ,  
risultano polinomiali del 3° ordine, con una e una sola radice 






Qualora si trascuri la sezione di desurriscaldamento, (Fig.III°.2.3.4), 
il gruppo può essere assimilato a un semplice condensatore di 
superficie:  
     
da cui il costo totale attualizzato del sistema, (Cta): 









































+ qfP + cvo + cviSv + cco + cciSv =
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      . 
da cui, escludendo le soluzioni fisicamente non accettabili, ovvero 
tenendo conto che deve risultare: Tc > Tu,  
si ottiene: , 
(qualora si trascurasse il costo del condensatore, (cci = 0), il secondo 
addendo all'interno del radicale risulterebbe nullo e si otterrebbe:  
Tcec = Tu, ovvero superficie di scambio infinita conseguentemente 
all'inifluenza del suo onere economico, mentre al crescere di cci 
aumenta la temperatura ottimale risultando quindi sempre verificata 
la condizione: Tc > Tu). 
L’equazione: , escludendo le soluzioni fisicamente 
non accettabili, ovvero tenendo conto che deve risultare: Tv < Tf, 
porge la soluzione:  
     , 
(qualora si trascurasse il costo dell'evaporatore, (cvi = 0), il secondo 
addendo all'interno del radicale risulterebbe nullo e si otterrebbe:  
Tvec = Tf, ovvero superficie di scambio infinita conseguentemente 
all'inifluenza del suo onere economico, mentre al crescere di cvi 
diminuisce la temperatura ottimale risultando quindi sempre 
verificata la condizione: Tvec < Tf). 
I salti entalpici di evaporazione e condensazione che compaiono nelle 
espressioni, parimenti al coefficienti di proporzionalità fra entalpia e 
temperatura, (kp), e fra temperature di fine compressione e 
condensazine, (kc), ritenuti costanti nei processi di derivazione, 
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ridotta variazione delle temperature), variabili in funzione delle 
pressioni e temperature stesse, richiedendo a rigore, un procedimento 
iterativo di convergenza. 
 
  
    
 
 
Impianto frigorifero a bassa temperatura, (Fig.III°.2.3.5). 
 
Per gli impianti frigoriferi a bassa temperatura il ciclo termodinamico 
risulta a due stadi di compressione.  
Indicando con: 
Ga, Gb portata di fluido frigorifero nella sezione di alta e bassa 
pressione, rispettivamente; 
Pa, Pb potenza elettrica motrice nei gruppi di compressione nella 
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Gb = Q/(h1– h4); 
,  
con Tm temperatura di saturazione alla pressione intermedia del 
ciclo. 
Le portate di fluido frigorifero di alta e bassa pressione, risultano 
legate dal bilancio energetico al separatore intermedio:  





La superficie di scambio della sezione controcorrente, (Ssc): 
, essendo: Garv = Gocl(Tu’ – Te), 
da cui: , risulta: 
, 
 
mentre quella del condensatore, (Sc): 
 
e dell’evaporatore, (Sv): 
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cpa(Ti − Tf )
=
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Ottimizzazione economica del ciclo frigorifero. 
 
Il modello con costo totale attualizzato del sistema: 
 
risulta qualitativamente coincidente con quello relativo agli schemi ad 
alta temperatura, risultando la funzione: Cta = Cta(Tv, Tc), in 
funzione di Tc, per valori significativi della variabile, (Tc > Tu’), una 
retta a pendenza positiva aumentata di due termini che dall’infinito, 
(Tc = Tu’), si annullano per Tc è oo, portando a un andamento 
asintotico alla retta e presenta quindi un minimo, mentre in funzione 
di Tv, per valori significativi della variabile, (Tv < Tf), risulta una retta 
a pendenza negativa, aumentata di un termine che tende all’infinito, 
per: Tv = Tf, presentando quindi ancora un minimo. 
Le relazioni di ottimizzazione: , risultano ancora 
indipendenti, per la determinazione diretta delle radici e 
analiticamente polinomiali del 3° ordine, con una e una sola radice 
significativa, (reale e con: Tc > Tu’; Tv < Tf, rispettivamente). 
 
Trascurando la sezione di desurriscaldamento, (dati i minori rapporti 
di compressione parziali), si ha: 
; 
,  
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da cui risolvendo il sistema di ottimizzazione: ,  
nelle medesime ipotesi di trascurare le minime variazioni dei salti 
entalpici di condesazione, (h6 – h7), vaporizzazione, (h1 – h4), e alla 
pressione intermedia, (h5 – h8), con la pressione, si ottiene per valori 
significativi delle variabili: 
   , 
   . 
Nei sistemi a doppia compressione, per esigenze di economia di 
impianto, risulta generalmente vantaggioso impiegare compressori di 
pari rapporto di compressione, ovvero: pa/pi = pi/pb, da cui:  
. Si ottiene quindi la temperatura di condensazione a 
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non forniscono indipendentemente i valori ottimali delle temperature e 
non sono risolvibili in termini finiti.  
Dalla risoluzione grafica delle relazioni, si ottiene comunque una e 
una sola soluzione fisicamente significativa: Tc > Tu, Tv < Tf . 
 
Impianto frigorifero a due temperature di utilizzazione, 
(Fig.III°.2.3.6). 
 
Indicando con Qa e Qb la potenza frigorifera di alta e bassa pressione, 
rispettivamente, si ottiene: 
Gb = Qb/(h1– h4); 
. 
 
Il bilancio energetico allo scambiatore intermedio, risulta: 





  , 
che per: Qa/Qb tendente a zero, (Qa = 0), diviene lo schema a bassa 
temperatura, mentre per: Qa/Qb tendente ad infinito, (Qb = 0), 



























































































































' (h1 − h4)(h5 − h8)hc
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cl (Tu − Te)
=
(h6 − h7)

























































Ottimizzazione economica del ciclo frigorifero. 
 
Nei sistemi a due temperature di utilizzazione, il modello risulta 
coincidente con quello relativo agli schemi a bassa temperatura per 
sostituzione del valore della portata: , con:  
 , e pertanto la sottrazione di una 
potenza termica ad alta temperatura non altera il ciclo ottimale 
bistadio. 
  
Trascurando la sezione di desurriscaldamento, poiché la grandezza 
Ga non compare nelle soluzioni di ottimizzazione, i risultati appaiono 
coincidenti. 




, (lo scambiatore intermedio non risulta 
variabile con le temperature estreme del ciclo). 
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,  
da cui risolvendo il sistema di ottimizzazione ancora nelle medesime 
ipotesi di trascurare le minime variazioni dei salti entalpici di 
condesazione, (h6 – h7), vaporizzazione, (h1 – h4), e alla pressione 
intermedia, (h5 – h8), con la pressione, si ottiene per valori 
significativi delle variabili: 
; 
 
   . 
Ancora si ottengono i medesimi risultati dello schema a doppia 
compressione e una sola temperatura di utilizzo, in caso di 
temperatura intermedia, media geometrica. 
 
§ III°.2.4 – FLUIDI FRIGORIFERI. 
 
Le caratteristiche dei fluidi frigoriferi che comportano le migliori 
prestazioni dei relativi cicli, (qualunque fluido può descrivere un ciclo 
frigorifero), risultano: 
– bassa temperatura di vaporizzazione a pressione ambiente onde 
evitare o ridurre la depressione nella sezione di vaporizzazione 
dell'impianto, con possibili rientri d'aria, malfunzionamento delle 
apparecchiature e diminuzione dei coefficienti di scambio termico; 
– temperatura di solidificazione molto al di sotto di quella di 
vaporizzazione a evitare possibili punti di gelo; 
– limitato volume specifico in condizioni di aspirazione onde ottenere, 
a parità di portata in massa, ridotte cilindrate dei compressori; 
– ridotto rapporto di compressione fra le temperature estreme del 
ciclo onde limitare la potenza di compressione e aumentare il 
rendimento di carica dei compressori; 
– limitata temperatura di fine compressione onde ridurre le 
sollecitazioni fisiche e chimiche delle apparecchiature e la potenza 
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– elevato calore latente di vaporizzazione onde ridurre, a parità di 
potenza frigorifera, la portata circolante e quindi tutte le dimensioni 
dell'impianto; 
– massima stabilità fisica, chimica e riproducibilità del ciclo; 
– minima aggressività chimica nei confronti dei materiali e minima 
tossicità; 
– minimo costo. 
I fluidi frigoriferi di maggior impiego risultano l'ammoniaca e composti 
organici derivati da idrocarburi per sostituzione di atomi di idrogeno 
con atomi di fluoro o cloro, mentre l'acqua e l'aria per motivi igienici e 
di sicurezza sono impiegati come fluidi frigoriferi nel condizionamento. 
I refrigeranti inorganici vengono convenzionalmente indicati dalla 
lettera R, (refrigerant), seguita da una cifra pari a:  
        700 + peso molecolare della sostanza. 
mentre i refrigeranti organici sono identificati, (dopo la lettera R), da 
un numero di cui, a partire da destra, la prima cifra è pari al numero 
di atomi di idrogeno sostituiti con atomi di fluoro, la seconda al 
numero di atomi di idrogeno più uno, mentre la terza è pari al 
numero di atomi di carbonio meno uno. Pertanto, noto il composto di 
partenza, (metano, etano, butano), si risale alla formula chimica del 
refrigerante, essendo gli atomi di idrogeno mancanti e non sostituiti 
da atomi di fluoro, sostituiti da atomi di cloro. 
 
§ III°.2.5 – IMPIANTI FRIGORIFERI INDUSTRIALI. 
 
La quasi totalità degli impianti frigoriferi è relativa alla conservazione 
di prodotti alimentari per i quali sono previste temperature di 
conservazione attorno allo zero centigrado per la semplice 
refrigerazione, (impianti ad alta temperatura), e di –  30 ÷ – 40 °C per 
la surgelazione, (impianti a bassa temperatura). 
Negli impianti frigoriferi a bassa temperatura, generalmente a doppio 
stadio di compressione, (cicli a tre stadi di compressione, a fronte di 
maggiori complessità e oneri di impianto, non mostrano significativi 
miglioramenti di prestazioni), essendo l'attività metabolica dei prodotti 
quasi totalmente inibita, è assente ogni problematica relativa alla 
respirazione, traspirazione, ovvero al controllo dell'atmosfera 
controllata e di umidità. 
L'intervallo ammesso di variazione della temperatura di conservazione 
è assai più ampio di quello relativo agli impianti ad alta temperatura 
per possibile deperimento delle derrate conservate, mentre la potenza 
frigorifera, a parità di dimensioni delle celle e quantità di prodotto 
contenuto, è inferiore mancando nel computo delle rientrate termiche, 
il contributo del calore immesso dal prodotto fresco, essendo i 
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surgelati sottoposti a una catena ininterrotta di freddo in tutte le fasi 
di trasporto e deposito. 
Gli impianti frigoriferi ad alta temperatura, di maggiore diffusione per 
numero e di maggiore dimensione conservativa, si distinguono in 
impianti ad espansione secca per schemi a una singola cella e in 
impianti con separatore di liquido per schemi asserviti a magazzini 
frigoriferi multicella. Per piccole potenze frigorifere, (Q< 500 kW), si 
impiegano compressori alternativi, per medie potenze frigorifere, (500 
< Q < 1.500 kW), compressori alternativi o a vite e per elevate potenze 
frigorifere, (Q > 1.500 kW), compressori centrifughi. 
 
§ III°.2.6 – IMPIANTI FRIGORIFERI A ESPANSIONE SECCA. 
 
L'interruttore, (I), dei motori elettrici, (MT), di guida del gruppo di 
compressione, (C), è asservito al termostato, (T), posto all'interno della 
cella e ai pressostati di massima, (PM), minima, (Pm), e differenziale, 
(Pd), sensibili rispettivamente ai valori limite ammessi per la pressione 
massima alla mandata e minima all'aspirazione e all'intervallo di 
valori di corretto intervento per la pressione dell'olio di lubrificazione 
dei compressori, (Fig.III°.2.6.1). 
Alla mandata, dopo il separatore d'olio residuo, (SO), con 
collegamento di recupero alla coppa dei compressori tramite la valvola 
VR asservita a un elettrolivello, il vapore attraversa il condensatore, 
(CD), nel quale la portata d'acqua di refrigerazione è regolata con 
comando pressostatico, (valvola VR, pressostato P), in funzione della 
pressione del vapore stesso che subendo una trasformazione isocora 
all'interno del condensatore, reagisce al variare della potenza termica 
asportata, ovvero di portata d'acqua di refrigerazione, con variazioni 
di pressione. 
Una valvola di non ritorno, (VNR), a valle del separatore impedisce 
eventuali riflussi all'arresto del gruppo di compressione.  
Al di sotto del condensatore può essere posto un raccoglitore per una 
più efficiente separazione del liquido. 





Nel successivo gruppo di trattamento e reintegro, parte della portata 
di fluido frigorifero viene deviata alla sezione di filtraggio con 
eventuale reintegro dall'esterno. 
Sulla linea di laminazione, oltre alle valvole di intercettazione, (VI), e 
ai filtri, (F), è inserita una valvola a solenoide, (VSL), a posizioni di 
tutto aperto o tutto chiuso, (normalmente aperta a compressori in 
marcia), asservita all'interruttore I che all'arresto dei compressori 
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evitando, quindi, la cessione di ulteriore potenza frigorifera di 
laminazione e transitori di avviamento al riavvio del gruppo di 
compressione.  
La valvola di laminazione, (VL), regola la pressione e la portata di 
fluido frigorifero.  
Nella sua parte superiore, (Fig.III°.2.6.2), presenta due camere, (A e 
B), separate da una membrana, mantenute una, (A), alla pressione, 
(pv), del vaporizzatore, (collegamento a), mentre l'altra, (B), alla 
pressione del liquido, (o vapore), contenuto in un bulbo chiuso 
mantenuto alla temperatura di fine vaporizzazione del fluido 
frigorifero, (contatto b).  
 
 
    
 
 
La membrana è collegata, tramite uno stelo, all'otturatore di 
regolazione della portata del fluido, per cui in caso di variazioni di 
potenza frigorifera in cella, le conseguenti variazioni di temperatura di 
surriscaldamento del fluido frigorifero vaporizzato, squilibrano la 
membrana inducendo variazioni di portata e conseguenti variazioni di 
temperatura di surriscaldamento, fino a un nuovo punto di equilibrio 
per portata e grado di surriscaldamento corrispondenti alla potenza 
termica richiesta. La presa di pressione di vaporizzazione, (a), è posta 
a valle dell'evaporatore e evitare che le perdite di carico lungo le 
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fra la pressione sentita dalla valvola e quella di fine vaporizzazione, 
con variazione del grado di surriscaldamento di equilibrio rispetto al 
suo valore ottimale mediato fra le esigenze di regolazione ed efficienza 
dell'evaporatore decrescente all'aumentare della potenza termica 
scambiata nella zona del surriscaldato per diminuzione del salto 
termico e del coefficiente globale di scambio. 
L'impianto è dotato di un insieme di manometri di controllo, (M), di 
valvole di sicurezza e di spurghi degli incondensabili nel condensatore. 
Per esigenze di sicurezza di funzionamento, le linee dei pressostati 
devono essere prive di accidentalità, per cui sono escluse le valvole di 
intercettazione previste sulle linee degli altri strumenti di controllo per 
eventuali interventi di manutenzione. 
 
Lo scambiatore di calore intermedio, (SC), viene inserito allo scopo di 
ottenere un certo grado di surriscaldamento del vapore in aspirazione 
che prevenga la possibilità di trascinamento di gocce di condensa nei 
gruppi di compressione. 
In esso infatti, il vapore in aspirazione viene surriscaldato, (stato fisico 
1'), mentre il liquido condensato si sottoraffredda, (stato fisico 3'), con 
temperature finali che, a seconda del rapporto dei calori specifici e 
della superficie di scambio, (Fig. III°.2.6.1), variano rispettivamente 
negli intervalli: T3'' < T3' < T3; T1 < T1' < T1''. 
Il surriscaldamento del vapore, pur prevenendo la possibilità di 
formazione di condensa in aspirazione ai compressori, comporta un 
maggior lavoro specifico di compressione, mentre il 
sottoraffreddamento del liquido aumenta il salto entalpico utile di 
vaporizzazione, (h1 – h4'), con riduzione di portata in massa, a parità 
di potenza frigorifera resa. 
Il costo di investimento dell'impianto risulta funzione delle dimensioni 
del sistema e quindi della portata, (in massa o volume), nominale di 
progetto e della potenza di compressione installata, mentre gli oneri di 
esercizio sono inversamente proporzionali, a parità di potenza 
frigorifera, al coefficiente di effetto frigorifero del ciclo. 
Pertanto l'inserzione dello scambiatore di calore intermedio, (SC), 
inducendo una variazione di tutti i parametri di funzionamento, 
comporta una conseguente variazione dell'economia globale del 
sistema.  
Il costo impianto risulta, infatti, ridotto per diminuzione di portata 
circolante e aumentato per maggiore potenza di compressione 
richiesta, mentre la portata volumetrica in aspirazione, (e quindi la 
cilindrata dei compressori), subisce effetti contrastanti essendo 
aumentata per la maggiore temperatura del vapore e diminuita per la 
minore portata in massa. 
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Il parametro impiantistico superficie di scambio dello scambiatore di 
calore intermedio, (SC). risulta quindi eventualmente ottimizzabile.  
 
Nell'espressione del coefficiente di effetto frigorifero del ciclo aumenta 
sia il salto entalpico utile di vaporizzazione che quello speso nella 
compressione, mentre si ha pure variazione del rendimento di 
compressione rispetto all'isoentropica, nonchè, (seppure con 
contributo trascurabile stante i modesti valori di surriscaldamento), 
variazione della potenza termica ceduta dai condotti di aspirazione del 
compressore al fluido in ingresso per la sua diversa temperatura. 
A meno dei rendimenti, il hf del ciclo, vale: hf = (h1 – h4)/(h2 – h1), 
in assenza di scambiatore intermedio e hf ' = (h1 – h4')/(h2' – h1'), in 
presenza dello scambiatore intermedio, (Fig.III°.2.6.3). 
 
Indicando con cpv e cpl i calori specifici medi del vapore e del liquido 
frigorifero, rispettivamente e con pv e pc le pressioni di vaporizzazione 
e condensazione del ciclo, si ha:  
     ;  , 
da cui:  ; 
      
e quindi: . 
Indicando con S e Rt, la superficie di scambio e la resistenza termica 
totale dello scambiatore, (in controcorrente), e con G la portata in 
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 h # 2 − h # 1 
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     ;    
     , 
da cui:  . 
Essendo, inoltre:  
(h1 – h4') = (h1 – h4) + (h4 – h4') = (h1 – h4) + (h3 – h3') =  





T " 1 = T1 +
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da cui il rapporto fra i coefficienti di effetto frigorifero in presenza o 
meno dello scambiatore intermedio, (bc), vale:  
 
 
Risulta, pertanto: hf ' > hf,  (bc > 1),  per:  cpvT1 > (h1– h4). 
Il rapporto fra le portate in massa in presenza o meno di scambiatore 





h1 − h " 4 
h " 2 − h " 1 
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CO " P 
COP
=
h1 − h " 4 
h1 − h4
h2 − h1



















































































































































h1 − h " 4 
h1 − h4
=
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Considerando il rapporto dei volumi specifici del vapore, (v'/v), pari al 
rapporto fra le temperature assolute: v'/v = T1'/T1, il rapporto fra le 
portate in volume, (e quindi fra le cilindrate dei compressori), vale: 
         , 
e nello stesso rapporto stanno le potenze di compressione essendo, (a 
meno dei rendimenti, presumibilmente costanti): 
         . 
Nell'ipotesi che il costo di installazione possa ritenersi proporzionale 
alla portata in massa di fluido frigorifero, la differenza fra i costi totali 
attualizzati in caso di assenza o presenza dello scambiatore 
intermedio, (o VAN dell'investimento relativo alla modifica dello 
schema), vale: 
      
      , 
con:    Io e I = bpIo costo impianto in assenza e presenza di 
scambiatore intermedio, rispettivamente; 
   Is = bo + bS  costo dello scambiatore intermedio. 
Nel caso il costo di installazione possa ritenersi proporzionale alla 
portata in volume di fluido frigorifero in aspirazione, ovvero alla 
cilindrata e potenza del gruppo di compressione, si ha: 
     













































































































T " 1 
T1
h1 − h4






















































− (bo + bS)
  
€ 
























) − (bo + bS) =
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      , 
essendo in tal caso:  I = Io/bc. 
La condizione di convenienza, (VAN > 0), all'installazione dello 
scambiatore intermedio, risulta pertanto: 
      . 
L'iperbole f(S), tendente all'asintoto verticale per: 
, nell'intervallo di valori impiantistici 
proponibili: , risulta monotona crescente, 
[ ], con concavità positiva, [ ], dal valore all'origine:  
, mentre per la funzione bc(S), risulta: 
; ,  
con andamento monotono. 
Si conclude che, (Fig.III°.2.6.4), per:  
1) cpvT1 < (h1 – h4), si ha: bc(S) < 1 <  f(S) e quindi: VAN < 0; 
2) cpvT1 = (h1 – h4), si ha:  bc(S) = 1 < f(S) e quindi: VAN < 0; 
3) cpvT1 > (h1 – h4), si ha: bc(S) > 1, ed essendo: bc(0) = f(0) = 1, e 
la derivata seconda della funzione f(S), sempre positiva, (concavità 
verso l'alto), e quella della funzione bc(S), sempre negativa, (concavità 
verso il basso), esiste un valore limite per la superficie di scambio, 
(S*), di convenienza all'installazione dello scambiatore intermedio, 
ovvero per cui si ha:  bc(S) > f(S), e quindi: VAN > 0, per: S< S*, 
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ovvero:    , 
e in questo caso nell'intervallo: 0 > S > S*, è possibile identificare la 
superficie di scambio di ottimizzazione economica, (Sec), come radice 
dell'equazione: dVAN(S)/dS = 0, con: d2VAN(S)/dS2< 0, per: 
S = Sec. 
 
 
       
 
 
In pratica, per fluido frigoriferi inorganici, (ammoniaca), si ha:  
cpvT1 < (h1 – h4), per cui l'inserzione dello scambiatore intermedio 
risulta economicamente svantaggiosa e si adottano, quindi, le minime 
superficie di scambio compatibili con il surriscaldamento richiesto in 
aspirazione, mentre per fluidi frigoriferi organici può risultare:  
cpvT1> (h1 – h4), e pertanto l'inserzione dello scambiatore 
intermedio può comportare una riduzione, (ottimizzabile in funzione 
della superficie di scambio), dei costi.  
Gli impianti frigoriferi a espansione secca risultano compatti, affidabili 
ed economici per piccole potenze, sistemi a cella singola e carichi non 
molto variabili nel tempo. 
Per sistemi a più celle, tuttavia, il bilanciamento della portata e la 
regolazione divengono meno affidabili, mentre le oscillazioni della 
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pressione di vaporizzazione con riduzione del coefficiente di effetto 
frigorifero del ciclo e quindi aumento degli oneri di esercizio.   
 
§ III°.2.7 – IMPIANTI FRIGORIFERI CON SEPARATORE DI    
      LIQUIDO. 
 
In caso di rilevanti potenze, la diminuzione di effetto frigorifero 
rispetto alle condizioni ottimali di progetto, dovuta ad alterazioni del 
ciclo termodinamico per variabilità del carico, comporta oneri non 
trascurabili per cui il ciclo termodinamico deve essere sensibilmente 
costante al variare del carico stesso, mentre in presenza di più celle a 
specifica e variabile richiesta di potenza frigorifera, occorre prevedere 
sistemi che consentano un corretto bilanciamento indipendente delle 
relative portate. 
L'impianto, (Fig.III°.2.7.1), viene pertanto dotato di un separatore di 
liquido, (SL), che separa due circuiti distinti di cui nel primo si compie 
il ciclo frigorifero, (1 – 2 – 3 – 4), con produzione di liquido a bassa 
temperatura che si raccoglie nel separatore che funge da serbatoio di 
accumulo. 
L'alimentazione del gruppo di compressione dal separatore, esclude la 
possibilità di trascinamento di gocce di condensa, (completata anche 
dalle inevitabili rientrate termiche nella tubazione di collegamento del 
separatore al compressore), pur mantenendo le condizioni di minima 
temperatura di aspirazione e quindi di minimo lavoro di compressione 
del vapore. 
Il secondo circuito comprende la rete di distribuzione del liquido, 
(stato fisico 5), dal serbatoio di accumulo alle utenze, dalle quali 
ritorna allo stato di vapore nel separatore stesso con stato fisico, 
(punto 6), variabile in funzione del fabbisogno termico, essendo le 
pompe a portata costante. In tal modo il ciclo frigorifero può essere 
rigorosamente costante con valvola di laminazione, (VLT), tarata, 
mentre la regolazione delle potenze termiche alle singole celle, è 
ottenuto tramite immissione discontinua della portata di fluido 
frigorifero attraverso una valvola per tutto o per nulla, (VT), 
comandata dal termostato, (T), della cella.  
Ogni cella è munita di un orifizio tarato, (OT), di bilanciamento 
fluidodinamico della linea e di una valvola per il drenaggio dell'olio di 
lubrificazione trascinato, (DO).  
Le pompe di circolazione, (sempre in numero maggiore di uno per 
mantenere in funzione l'impianto in caso di fermate accidentali o 
manutenzione di alcune di esse), sono collegate alla rete con rami a 
impedenza fluidodinamica bilanciata a evitare percorsi preferenziali e 
poste sotto battente a evitare fenomeni di cavitazione. 
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Il separatore di liquido è munito di un elettrolivello di massimo, (LM), 
che in un opportuno intervallo di oscillazione comanda l'arresto e il 
riavvio della sezione di compressione e della valvola a solenoide, 
(VSL), e uno di minimo, (Lm), che in un prefissato intervallo di 
oscillazione, comanda l'arresto e il riavvio del gruppo di pompaggio, 
mantenendo il gruppo stesso in funzione solo in presenza di un 
battente di liquido sufficiente a evitare l'innesco di fenomeni di 
cavitazione. 
Per evitare inconvenienti elettromeccanici relativi all'arresto e al 
transitorio di riavvio delle macchine, i compressori possono essere 
parzializzati tramite comando pressostatico dal separatore di liquido 
nel quale la pressione risulta variabile in funzione della portata 
globale di vapore proveniente dalle celle ovvero della potenza 
frigorifera totale richiesta. 
 
§ III°.2.8 – IMPIANTI FRIGORIFERI AD ASSORBIMENTO. 
 
Il secondo principio della termodinamica enunciato nella forma di 
Clausius, afferma l'impossibilità di avere come unico risultato di una 
o più trasformazioni termodinamiche, il passaggio di un certa 
quantità di calore Q da una sorgente a temperatura T1 a un'altra a 
temperatura superiore, (T2 > T1). Per l'ottenimento di una simile 
trasformazione è richiesto un "effetto compensatore" che nei cicli 
frigoriferi a compressione è rappresentato dalla cessione di una certa 
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Nei cicli frigoriferi ad assorbimento l'effetto compensatore è, invece, il 
passaggio di una certa quantità di calore Q' da una sorgente a 
temperatura T4 a un'altra a temperatura inferiore, (T4 > T3), con 
eventualmente T3 = T2, pari alla temperatura dell'agente ambientale 
incaricato di smaltire le potenze termiche residue. 
I fluidi operatori degli impianti frigoriferi ad assorbimento risultano 
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Nello schema di funzionamento di principio, (Fig.III°.2.8.2), la portata 
di vapore puro di fluido frigorifero, (Gv), in uscita dall'evaporatore, (E), 
viene annegata nella soluzione liquida, (Gp), a bassa concentrazione 
di fluido frigorifero, (povera), nell'assorbitore, (A), con liberazione della 
potenza termica Qa. 
La soluzione arricchita, (Gr = Gp + Gv), di fluido frigorifero, (ricca), 
viene compressa fino alla pressione di condensazione, (con spesa di 
potenza meccanica P trascurabile rispetto all'analoga compressione di 
vapore degli impianti a compressione), e inviata nella sezione, (G), di 
separazione del fluido frigorifero, composta da un bollitore in cui viene 
ceduta la potenza termica Qg ed eventuale torre di rettifica, fino ad 
ottenere nuovamente fluido frigorifero puro, (Gv), che condensa nel 
condensatore C cedendo la potenza termica Qc, viene laminato nella 
valvola V ed evapora nell'evaporatore E, ricevendo la potenza termica 
Qe, in maniera del tutto simile agli schemi frigoriferi a compressione. 
Lo scambiatore S permette il recupero di potenza termica fra la 
soluzione impoverita del fluido frigorifero liberato, (Gp), che conclude 
il ciclo uscendo dal generatore per immettersi nell'assorbitore, dove 
deve essere raffreddata, e la soluzione ricca, (Gr), che lascia 
l'assorbitore per immettersi nel generatore ove deve essere riscaldata. 
La sezione di impianto: assorbitore–gruppo di pompaggio–
scambiatore–generatore, (Fig.III°.2.8.2), riceve vapore, (Gv), di fluido 
frigorifero a bassa pressione, (stato fisico 1), e fornisce la stessa 
portata di vapore saturo di fluido frigorifero alla pressione di 
condensazione, (stato fisico 3), sostituendo, quindi, il gruppo dei 
compressori relativo agli impianti a compressione, la cui potenza 
meccanica di compressione, (a meno della limitata potenza di 
compressione del liquido), è sostituita, come effetto frigorifero 
compensatore, dalla potenza termica Qg spesa nel generatore G. 
 
§ III°.2.9 – EFFETTO FRIGORIFERO DEGLI IMPIANTI AD     
      ASSORBIMENTO. 
 
Indicando con: (Fig.III°.2.9.1): 
Te      la temperatura di evaporazione;  
Tg      la temperatura del generatore; 
To      la temperatura ambiente; 
Qo = Qa + Qc la potenza termica totale ceduta all'ambiente; 
Qe/Qg coefficiente di effetto frigorifero, (hfa), per gli impianti 
ad assorbimento, 
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dalla relazione di bilancio energetico globale si ottiene: 
       Qa + Qc = Qe + Qg + P ≈ Qe + Qg. 
 
 
      
 
 
Per trasformazioni ideali, (isoentropiche), si ha:  
   , da cui: ,  
e quindi:   . 
 
 
        
 
Risulta quindi che, essendo, (Fig.III°.2.9.2): (Tg – To)/Tg, il 
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estreme disponibili, Tg e To, e Te/(To–Te), il coefficiente di effetto 
frigorifero del ciclo ideale a compressione operante fra le temperature 
To e Te, in caso di trasformazioni ideali partendo da energia termica 
primaria, si ottiene lo stesso effetto frigorifero sia impiegandola 
direttamente in un ciclo ad assorbimento, che passando per la sua 
trasformazione in energia meccanica da utilizzare in un ciclo a 
compressione. 
L'effetto delle trasformazioni reali ottenibili, è nettamente a favore dei 
cicli a compressione: Qe/Qg ~ 1, rispetto a quelli ad assorbimento: 
Qe/Qg ~ 0,5, qualora l'energia termica primaria derivi da 
combustibili o sia comunque disponibile a temperature 
sufficientemente elevate per  una sua  efficiente conversione in 
potenza meccanica, mentre poichè i livelli di temperatura richiesti per 
la potenza termica dei gruppi ad assorbimento sono decisamente più 
modesti, (100 ÷ 200 °C), questi possono risultare vantaggiosi qualora 
la potenza termica primaria si renda disponibile a temperature per le 
quali il rendimento di conversione in lavoro si riduce a livelli 
antieconomici, ovvero qualora l'energia termica derivi addirittura 
come sottoprodotto di altri processi e non potendo essere utilizzata, 
vada comunque dissipata all'esterno. 
 
§ III°.2.10 – DIAGRAMMI TERMODINAMICI DI STATO DELLE   
SOLUZIONI BINARIE. 
 
Una sostanza pura può essere descritta da due variabili di stato 
indipendenti e quindi su un diagramma bidimensionale, mentre per le 
soluzioni binarie, avendosi una variabile indipendente in più, (la 
concentrazione relativa), occorrerebbe un diagramma tridimensionale 
per cui in pratica si impiegano diagrammi bidimensionali con in asse 
due coordinate relative a due variabili indipendenti e una famiglia di 
curve relative alla terza variabile, ovvero la sovrapposizione di tanti 
diagrammi a due coordinate e valore costante della terza. Poichè in 
campo frigorifero, a meno di lievi variazioni dovute alle perdite di 
carico lungo i circuiti, le pressioni presenti nell'impianto sono 
essenzialmente quelle di vaporizzazione e di condensazione, i 
diagrammi tecnici riportano sui due assi l'entalpia, (h), e la 
concentrazione, (x), e le curve limite del liquido e del vapore relative 
alle pressioni caratteristiche del ciclo. Nel diagramma h – x, ogni 
punto può rappresentare stati fisici diversi a seconda della pressione, 
(terza coordinata), a cui è riferito, risultando il diagramma dalla 
sovrapposizione di più diagrammi a diverso valore della pressione. 
 





   
 
Le soluzioni binarie di tipico impiego industriale risultano acqua–




























curva limite superiore, (pc)
curva limite superiore, (pv)
curva limite inferiore, (pc)
curva limite inferiore, (pv)
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temperatura e acqua–bromuro di litio, (H2O–BrLi), per temperature di 
vaporizzazione più elevate degli impianti di condizionamento. 
I diagrammi di stato per le miscele binarie possono essere, a scopo 
illustrativo, accoppiati a quelli delle sostanze pure. 
Per miscele binarie H2O–NH3, (Fig.III°.2.10.1), le curve isoterme al di 
sotto della curva limite del liquido sono indipendenti dalla pressione 
essendo: h – ho = cp(T – To), e sono, quindi, riportate in maniera 
univoca, mentre nel campo bifase si impiegano le curve ausiliarie.  
Scelta la pressione, dal punto, (1), di incontro della isoterma nel 
campo del liquido con la curva limite alla pressione stessa, 
(Fig.III°.2.10.2), la verticale fino alla curva ausiliaria corrispondente 
alla pressione scelta, individua il punto 2, e da questo l'orizzontale 
fino all curva limite del vapore relativa alla medesima pressione, il 
punto 3: la congiungente     1 – 3, risulta l'isoterma cercata nel 
campo bifase. 
Per soluzioni binarie H2O–BrLi, le curve limite del vapore risultano 




   
 
 
Miscelando due portate, (G1 e G2), di assegnati stati fisici, (1 e 2), il 
punto rappresentativo della miscela, (3), giace sul segmento 
congiungente i punti 1 e 2, e lo divide in parti inversamente 








curva limite vapore, (pc)
curva limite vapore, (pv)
curva limite liquido, (pc)
curva limite liquido, (pv)
pc
pv





Dai bilanci di massa e di energia, si ottiene, infatti: 
      ;  , 
mentre una miscela bifase rappresentata sul diagramma da un punto 
M all'interno delle curve limite, (Fig.III°.2.10.5), è composta da 
vapore e liquido i cui punti rappresentativi, (V ed L), giacciono sulle 
intersezioni dell'isoterma per il punto M con le curve limite del vapore 
e del liquido relative alla pressione di esercizio con composizione 
proporzionale alla lunghezza dei segmenti ML e MV. 
 
§ III°.2.11 – IMPIANTI AD ASSORBIMENTO IN SOLUZIONE     
      ACQUA – AMMONIACA. 
 
Negli impianti industriali il generatore G, (Fig.III°.2.11.1), è costituito 
da un corpo inferiore bollitore da cui si libera vapore ad alta 
concentrazione di fluido frigorifero a minore tensione di vapore, che 
raggiunge concentrazioni praticamente unitarie nella torre di 
distillazione superiore. In questa fase si rende necessaria la 
sottrazione di potenza termica, (Qr), che viene utilmente ceduta alla 
soluzione ricca prima dell'ulteriore preriscaldamento nello 
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 Nota la temperatura, (Tmax), del fluido vettore della potenza termica 
di alimentazione, (Qg), e le pressioni di condensazione, (pc), e 
vaporizzazione, (pv), è nota l'isoterma 1–2 e quindi i punti: 1, 2, 3, 4, 
5, 6 e 7. 
Lo stato fisico 8 è relativo a fluido allo stato liquido, mentre la 
concentrazione della soluzione ricca, (xr), deve essere la massima 
possibile per cui il punto 8 stesso è dato dall'intersezione dell'isoterma 
relativa alla minima temperatura, (Tmin), ottenibile nell'assorbitore, 
ovvero compatibile con lo smaltimento della potenza termica Qa 
all'ambiente esterno, e la curva del liquido relativa alla pressione pv. 
Si ottengono, quindi, le concentrazioni della soluzione povera di fluido 
frigorifero, (xp), e ricca, (xr), e i punti M, N, P. 
Nella torre di distillazione si ha una progressiva condensazione, 
tramite la sottrazione della potenza termica Qr, del fluido meno 
volatile, (acqua), che rifluisce nel corpo bollitore, mentre il vapore, a 
concentrazioni sempre maggiori di fluido frigorifero, (ammoniaca), sale  
fino ad essere praticamente puro alla sommità. Indicando con G la 
portata netta di fluido che lascia la torre e compie il ciclo frigorifero, 
attraverso la superficie 1  del generatore G, sale, pertanto, una 
portata G + DG, nello stato fisico 1 e scende, per continuità, la 
portata DG nello stato fisico 2. Dal bilancio energetico fra le sezioni 1 
e 4, si ottiene: 
        (G + DG) h1 – Qr = DG h2 + G h4,  
da cui:      Qr = (G + DG) h1 –  (DG h2 + G h4) = 
= (G + DG) h1 – (G +DG)(Gh4 +DGh2)/(G +DG) = (G + DG)(h1 – hP), 
mentre dal bilancio di massa dell'ammoniaca attraverso le medesime 
superficie, si ha: (G+DG)x1 = DG xp+1G, da cui:  
DG = G(1–x1)/(x1– xp), e quindi: Qr = G[(1 – xp)/(x1 – xp)](h1 – hP). 
Considerando i triangoli simili: (2Z4), e (21P), si ottiene:  
           Qr = G(hZ –  h4). 
Il bilancio di massa dell'ammoniaca nell'assorbitore, risulta: 
G 1 + Gp xp = (G + Gp)xr, con Gp portata di riflusso all'assorbitore, 
da cui: Gp = G(1– xr)/(xr– xp), e quindi:  
        (h9 – h8) = (hZ – h4)(xr – xp)/(1 – xp). 
Considerando i triangoli simili: (2NO), e (2Z4), si ottiene:  
(h9 – h8) = (hN – ho), da cui i punti: 9, V e R. 
Il bilancio energetico dello scambiatore S, risulta: 
        Gp(h2 – h3) = (G + Gp)(h10 – h9),  
da cui, essendo i triangoli  (2NO), e (2Z4), simili:  
 Marco Gentilini – IMPIANTI MECCANICI 
516 
        (h10 – h9) = (h2 – h3)(1 – xr)/(1 – xp). 
La potenza termica di alimentazione risulta, dunque: 
   Qg = (G + Gp)(hN – h10) = G[(1 – xp)/(xr – xp)](hN – h10),  
ovvero, considerando i triangoli simili  (2ZV) e (2N10):  
            Qg = G(hZ –hV). 
La potenza termica di scarto all'assorbitore, vale: 
    Qa = (G + Gp)(hM – h8) = G[(1 – xp)/(xr – xp)](hM – h8), 
e considerando i triangoli simili: (37R), e (3M8): Qa = G(h7 – hr), 
mentre le potenze termiche all'evaporatore e al condensatore, 
risultano, rispettivamente: Qe = G(h7 – h5);  Qc = G(h4 – h5). 
Si verifica, quindi, l'uguaglianza:  Qa + Qc = Qe + Qg, che risulta: 
     G(h7 – hr) + G(h4 – h5) = G(h7 – h5) + G(hz – hv), 
da cui:   (h4 – hr) = (hz – hv), ovvero: (hv – hr) = (hz – h4), che 
coincide con l'eguaglianza: (h9 – h8) = (hN – ho), considerando i 
triangoli simili: (2NO),  (2Z4) e (398),  (3VR). 
Il completo dimensionamento dell'impianto in funzione della potenza 
frigorifera, (Qe), risulta, quindi: 
     ; 
     ; 
     ; 
     , 
con dsl densità della soluzione liquida e hp rendimento delle pompe; 
     , 
con Tu e Ti temperatura di uscita e ingresso dell'acqua di 
refrigerazione; 
     ; 
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     . 
Fissate le pressioni estreme del ciclo e la temperatura di refrigerazione 
all'assorbitore, (Ta), in funzione delle temperature di evaporazione e di 
condensazione, esiste un limite inferiore, (Tgmin), per la temperatura 
al generatore che rende possibile il ciclo, (Fig.III°.2.11.2), in 
corrispondenza della quale, essendo: xr º xp, la portata di riflusso 
Gp tende all'infinito, e un limite superiore, (Tgmax), al di sopra del 
quale non si ha più liquido nel generatore. 
 
 
    
 
 
All'interno dell'intervallo: Tgmin < Tg < Tgmax, il coefficiente di 
effetto frigorifero varia in funzione del livello termico di cessione della 
potenza Qg e della potenza termica trasferibile nello scambiatore 
intermedio S, che appaiono effetti contrastanti al variare della 
temperatura del generatore Tg con possibilità di ottimizzazione 
termodinamica del ciclo tramite calcoli di tentativo non essendo nota 
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Per temperature al generatore di 150 ÷ 180 °C, si ottengono valori del 
coefficiente di effetto frigorifero, pari a: hfa = 0,4 e 0,5, per schemi a 
bassa e alta temperatura di vaporizzazione, rispettivamente. 
Gli scambi di energia termica fra due portate di fluido sono possibili 
solo se le temperature reali e le superficie di scambio sono tali da 
permettere l'effettivo passaggio di calore e valgono in tal caso le 
eguaglianze dei rispettivi salti entalpici. In un impianto frigorifero ad 
assorbimento, (Fig.III°.2.11.1), il bilancio energetico nello 
scambiatore S, (Fig.III°.2.11.3), risulta:  
        Gp(h2 – h3) = (G + Gp)(h10 – h9), da cui:  
 
 
   
 
 
   ,  
tuttavia l'analisi del diagramma T – Q di scambio, mostra che la 
potenza termica viene integralmente scambiata solo se si ha: T3 ≥ T9, 
valendo l'uguaglianza per superficie illimitata, mentre in caso 
contrario gli stati fisici reali 3 e 10 dei fluidi sono tali per cui risulta:  
   h3 ≥ h(T9, xp); , 
con diminuzione del calore scambiato e pertanto, rimanendo invariata 
la restante parte del ciclo essendo lo stato fisico 8  fissato dalle 
pressioni estreme e dalla temperatura nell'assorbitore, si ha aumento 
della potenza termica Qa, ceduta all'assorbitore per aumento 
dell'entalpia hM e della potenza termica richiesta nel generatore, Qg, 
proporzionale alla differenza (hN – h10), in accordo col bilancio 
globale del ciclo: Qa + Qc = Qe + Qg, nel quale sono invariate le 
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Nei cicli reali ad temperatura risulta in genere: T3 > T9, e pertanto il 
passaggio della portata Gp dalla temperatura T2 a T3, permette alla 
portata (G + Gp) il raggiungimento della temperatura T10, calcolata 
in base al bilancio entalpico, mentre nei cicli a bassa temperatura si 
ha: T3 < T9 e lo schema va corretto, (Fig.III°.2.11.4). 
Note le pressioni estreme del ciclo, (pc e pv), e le temperature 
disponibili al generatore, (Tmax), e all'assorbitore, (Tmin), si 
determinano gli stati fisici: 1, 2, 3, 4 º 5, 6, 7, 8, M, N e P. 
Per portata unitaria all'evaporatore, fissato il valore della frazione, (f), 
di suddivisione della portata nella valvola a tre vie V1, si determinano 
le grandezze caratteristiche del ciclo dai bilanci di massa totale, 




1 + mr = (1 + mr);  1. 1 + mr xp = (1 + mr) xr;   
1 h8 + mr h7 = (1 + mr) hM, da cui:  
; ; 




    , 





    
 


















mr(h2 − h7) = f (1 + mr)(h9 − h6)
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x1 − xp   
€ 
m2 =
(1 − xr )(xp − x1) + f (1 − xp)(x1 − xr )
















(1 − xr )(xp − x1) + f (1 − xp)(x1 − xr )
(xr − xp)(xp − x1)
h2




    m1 + r + (1 – f)(1 + mr) = 1 + r + m2; 
    m1 x1 + 1. r + (1 – f)(1 + mr)xr = (1 + r) +  m2 xp; 






qc = (1 + r)(h3 – h4). 
 
Per sostituzione delle grandezze definite, si verifica la relazione di 
bilancio energetico globale: qa + qc = qe + qg, con qe = (h8 – h4). 
Note le temperature T2 e T7 e fissata la superficie dello scambiatore, 
si determina la temperatura T9 e quindi h9, da cui il valore della 
frazione f, per il completo dimensionamento dell'impianto. 
La regolazione dell'impianto, in particolare per l'ottenimento di vapore 
di ammoniaca sufficientemente puro in uscita dalla torre di rettifica, è 
ottenibile tramite azione sulle valvole regolatrici V1 e V2, con 
conseguente variazione della frazione portata di bypass allo 
scambiatore, (f), e di ricircolo alla torre, (r).   
 
§ III°.2.12 – IMPIANTI AD ASSORBIMENTO A DUE 
TEMPERATURE DI UTILIZZAZIONE. 
 
Negli impianti frigoriferi ad assorbimento, la compressione, (di 
liquido), dalla pressione di vaporizzazione a quella di condensazione, 
non presenta difficoltà tecniche anche per elevati rapporti di 
compressione e non risulta la spesa energetica critica da minimizzare. 
Pertanto lo schema frigorifero risulta monostadio sia per gli impianti 
ad alta che a bassa temperatura. 
Anche gli impianti a due livelli termici di utilizzazione sono, pertanto, 
a ciclo monostadio con due differenti livelli di laminazione in parallelo, 
mentre la soluzione ricca attraversa in serie gli assorbitori dello stadio 





1 − x p
x1 − x p
h1 + (1 − f )
1 − x p
x r − x p
h6 − h3 −
(1 − x r)(x p − x1) + f (1 − x p)(x1 − x r)
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Dai bilanci energetico e di massa dell'ammoniaca fra le sezioni 9 e10, 
si ottiene: . 
Dal bilancio di massa dell'ammoniaca sui due assorbitori di bassa e di 
alta temperatura, (A2 e A1), indicando con i pedici  2 e 1, le 
grandezze relative agli stadi di bassa e alta temperatura, si ottiene: 
   ; 
   , 
da cui si ricava: 
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   , 
da cui, essendo: , si calcola 
l'entalpia h6 una volta fissato il punto 5 sulla curva limite del liquido. 
Dal bilancio energetico sullo scambiatore, si ottiene: 
        (G + Gp)(h7 – h6) = Gp(h8 – h2),  
da cui si ricava il valore dell'entalpia h7. 
Determinato il ciclo termodinamico, il completo dimensionamento 





   ; 
 
   ; 
 





§ III°.2.13 – EFFETTO FRIGORIFERO IN CICLI BISTADIO. 
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Impianti a compressione. 
 
In caso di cicli ideali, il coefficiente di effetto frigorifero di un ciclo 
monostadio, risulta: . 
Considerando un ciclo bistadio come l’insieme di due cicli monostadio 
in serie, (con Tm, temperatura del separatore di liquido), indicando 
con: , , i coefficienti di effetto figorifero 
delle due sezioni, il coefficiente di effetto frigorifero globale, essendo 
nel ciclo di alta, la potenza termica da trasferire, pari alla somma 
della potenza frigorifera di bassa e quella di compressione della 
sezione di bassa, risulta: 
a conferma che, in caso di cicli ideali, per ogni schema, si ottiene lo 
stesso impiego di energia meccanica.  
Il risparmio di energia meccanica specifica nella compressione di alta, 
relativo al raffreddamento intermedio della portata, è esattamente 
compensato dall’aumento della portata stessa conseguente 
all’aumento di potenza termica da trasferire cui si è aggiunta la 
potenza meccanica spesa nella sezione di bassa. 
 
In caso di cicli bistadio ideali a due temperature di utilizzazione, si 
ha: ; , ,  
ed essendo, nel ciclo di alta, la potenza termica da trasferire, pari alla 
somma delle due potenze frigorifere e quella di compressione della 
sezione di bassa: 
  
, 

































































































(inverso del coefficiente di effetto frigorifero totale pari alla media degli 
inversi dei coefficienti di effetto frigorifero parziali pesata sulle 
rispettive potenze frigorifere). 
 
Considerando due cicli monostadio in parallelo, il coefficiente di 
effetto frigorifero globale, vale: 
  , 
a conferma che, in caso di cicli ideali, per ogni schema, si ottiene lo 
stesso impiego di energia meccanica. 
 
 
       
 
 
Impianti ad assorbimento. 
 
Per cicli frigoriferi ad assorbimento ideali a due temperature di 
utilizzazione, si ha, (Fig.III°.2.13.1): 
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    ,  
da cui: ; 
    , 
pari al corrispondente coefficiente di effetto frigorifero per cicli a 
compressione, per il fattore: ht = (Tg – To)/Tg, (rendimento ideale di 
conversione del ciclo motore fra le temperature Tg e To),  a conferma 
che, per ogni schema, risulta: hfa = hfcht, ovvero ancora sostanziale 
equivalenza, in caso di cicli ideali, dell'impiego diretto di energia 
termica primaria in un ciclo frigorifero ad assorbimento, o della sua 
conversione in energia meccanica da utilizzare in un ciclo frigorifero a 
compressione. 
 
§ III°.2.14 –  IMPIANTI AD ASSORBIMENTO A DOPPIO STADIO  
 DI GENERAZIONE. 
 
I cicli frigoriferi a compressione a bassa temperatura si realizzano con 
impianti bistadio che, a fronte di una maggiore complessità e costo di 
installazione, permettono maggiori rendimenti dei compressori per i 
minori rapporti di compressione parziali, mentre le apparecchiature 
meccaniche risultano meno sollecitate per le minori temperature di 
fine compressione e lo scambio termico al condensatore avviene con 
ridotte superficie per la diminuzione di resistenza termica globale 
dovuta al minore grado di surriscaldamento del vapore a fine 
compressione. 
Per cicli bistadio a pressione intermedia ottimizzata, il coefficiente di 
effetto frigorifero, inoltre, aumenta, in caso di ammoniaca, di circa il 
15÷20%, rispetto al corrispondente ciclo monostadio. 
Gli impianti frigoriferi ad assorbimento, anche a bassa temperatura, 
si realizzano, invece comunque con cicli monostadio, essendo il fluido 
da comprimere allo stato liquido e le corrispondenti macchine 
idrauliche di compressione non presentano, quindi, inconvenienti 
tecnici ed energetici anche per elevati rapporti di compressione. 
Tuttavia gli impianti ad assorbimento risultano in pratica vantaggiosi 
quando la potenza termica di alimentazione è disponibile a 
temperatura relativamente bassa, non utilizzabile a fini energetici, o 
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altre lavorazioni a un prefissato livello termico e, in assenza di 
possibili utilizzi, va dissipato all'ambiente esterno. 
Qualora il livello termico disponibile sia la di sotto della temperatura 
limite inferiore per il ciclo monostadio o sia lontana da quella di 
ottimizzazione energetica del coefficiente di effetto frigorifero, è 
possibile impiegare cicli ad assorbimento bistadio. 
 
L'analisi numerica dei cicli reali mostra, infatti, che il sistema bistadio 
è in grado di generare potenza frigorifera anche a bassa temperatura 
con temperature al generatore fortemente inferiori a quella limite 
relativa al corrispondente ciclo monostadio e con coefficienti di effetto 
frigorifero, (eventualmente ottimizzabili in funzione della pressione 
intermedia del ciclo), paragonabili a quelli dei cicli monostadio 
ottimizzati in funzione della temperatura al generatore.   
Il vantaggio termodinamico dei cicli bistadio quindi, comporta negli 
schemi a compressione un risparmio energetico, ovvero un aumento 
del coefficiente di effetto frigorifero, mentre in quelli ad assorbimento 
un risparmio exergetico, permettendo l'utilizzo di energia termica a 
temperatura inferiore. 
 
In un ciclo ad assorbimento bistadio, (Fig.III°.2.14.1), operante fra le 
temperature estreme Te e Tc con pressione intermedia pi, lo stadio di 
bassa alimenta il separatore intermedio S, da cui lo stadio di alta 
preleva vapore saturo, (stato fisico 17), e vi immette miscela bifase, 
(stato fisico 16). 
I due stadi possono quindi essere considerati come cicli a sè stanti 
operanti fra le pressioni pv e pi e pi e pc, rispettivamente.  
Risulta, pertanto, indicando con il pedice 1 e 2, le grandezze riferite 
allo stadio di bassa e alta pressione, rispettivamente, e con Gb e Ga, 
le portate di fluido frigorifero di bassa e alta pressione, 
rispettivamente: 
 
Stadio di bassa pressione.  
 





















h10 = h9 + (h2 − h3)
1 − xr1
1 − xp1
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, da cui: . 
 
Stadio di alta pressione. 








  . 
Qualora sia prevista una utenza frigorifera, (o di condizionamento), di 
potenza Q*e, alla temperatura intermedia, il bilancio energetico al 
separatore S, risulta: , con: 
, e pertanto le portate e le potenze termiche e 
meccaniche/elettriche relative alla sezione di alta, risultano 
incrementate del rapporto: , mentre il 
coefficiente di effetto frigorifero, vale: 
      . 
  
€ 
Gb(h4 − h5) = Ga(h17 − h16)
  
€ 
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§ III°.2.15 –  IMPIANTI AD ASSORBIMENTO IN SOLUZIONE    
       ACQUA – BROMURO DI LITIO. 
 
Nei diagrammi di stato relativi alle soluzioni H2O–BrLi, le curve limite 
del vapore, essendo il bromuro di litio un sale, risultano talmente 
ripide da poter essere sovrapposte all'asse delle ordinate:  
x = 0. 
Pertanto il fluido frigorifero, (acqua), praticamente puro, è ottenibile 
nel generatore per semplice ebollizione della soluzione, senza 
necessità di distillazione in una successiva torre di rettifica. 
Gli impianti ad assorbimento in soluzione acqua–bromuro di litio, 
risultano impiegati nel condizionamento. Infatti, essendo l'acqua il 
fluido frigorifero, per ragionevoli pressioni di vaporizzazione, (e quindi 
portate volumetriche), la temperatura di vaporizzazione risulta al di 
sopra dello zero centigrado. 
Fissate le pressioni estreme del ciclo, (pc e pv), e le temperature 
massima nel generatore, (Tmax), e minima nell'assorbitore, (Tmin), 
risultano fissati gli stati fisici: 1, 2, 3, 4, 5, 6, 7, 8, M e N, nonché le 
concentrazioni: xp e xr, (Fig.III°.2.15.1). 
Si determinano, quindi, le grandezze caratteristiche del ciclo dai 







essendo: ; . 
Scambiatore. 
, ovvero: , 
da cui la convergenza delle rette 4–8 e 3–2 nel punto R, data la 
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Per sostituzione delle grandezze definite, si verifica la relazione di 






































Qc = Gocl (Tu − Ti) = Qe
h5 − h6
h1 − h7
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Il coefficiente di effetto frigorifero risulta dunque:    
 . 
In tipiche realizzazioni pratiche, (Fig.III°.2.15.2), l'impianto appare 
suddiviso in due corpi cilindrici a pressione pc e pv, rispettivamente.  
Il vapore d'acqua, (puro), liberato dal generatore G, viene così 
direttamente condensato nel condensatore, (C), mentre il vapore 
generato nel vaporizzatore, (E), viene così direttamente annegato 
nell'assorbitore, (A). L'evaporatore risulta del tipo a pioggia per evitare 
sovrappressioni idrostatiche con aumento della temperatura di 
vaporizzazione, dato il grado di vuoto richiesto nell'evaporatore e in 
tutto l'impianto, (pv ≈ 0,01 bar; pc ≈ 0,1 bar), per ottenere potenza 
frigorifera a temperature accettabili, (Te ~ 4 ÷ 6 °C). 
  
§ III°.2.16 – LA CONDENSAZIONE. 
 
Il condensatore di un impianto frigorifero, (a compressione o 
assorbimento), può essere refrigerato da un qualunque fluido a 
temperatura in ingresso sufficientemente bassa da non richiederne 
portate eccessive. 
In pratica i condensatori vengono raffreddati ad aria o, ove possibile, 
ad acqua, per il suo maggiore calore specifico e coefficiente di scambio 




Qualora, invece, sia richiesto di contenere il consumo di acqua, si 
impiegano sistemi a torre evaporativa, (Fig.III°.2.16.1), nei quali 
l'acqua circola in ciclo chiuso fra il condensatore e la torre evaporativa 
ove l'acqua calda proveniente dal condensatore viene spruzzata in 
controcorrente a una portata d'aria in circolazione forzata 
dall'esterno,  la  quale si riscalda sottraendo calore sensibile all'acqua 
e si umidifica sottraendo all'acqua il calore latente di vaporizzazione 
della portata d'acqua evaporata.  
L'acqua può, pertanto, giungere, al limite, alla temperatura di bulbo 
umido dell'aria, ovvero raffreddarsi fino a temperature inferiori a 
quella di ingresso della portata d'aria stessa. 
Il consumo di acqua, somma dei contributi:  
– portata d'acqua evaporata, (gv); 
– portata di trascinamento in sospensione da parte della portata 
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– portata di spurgo, (gs), necessaria affinchè la concentrazione salina 
dell'acqua in circolazione non superi i limiti imposti da problemi di 
incrostazioni, (cm), essendo nullo il contributo salino in uscita della 
portata gv e pari al valore ambiente, (co), la concentrazione salina 
della portata di reintegro: go = gv + gt + gs,  
risulta, in pratica, pari al 2÷10% di quello relativo alla condensazione 
con acqua a perdere. 
Nota la temperatura di ingresso in torre, (Ti), della portata d'acqua di 
refrigerazione del condensatore, (Go), le condizioni, (temperatura e 
titolo di vapore), dell'aria ambiente, (T1, x1), la temperatura 
dell'acqua di reintegro, (To), e le concentrazioni saline dell'acqua 
dall'esterno e massima ammissibile in torre, rispettivamente, (co e 
cm), per il riscaldamento e umidificazione dell'aria all'interno della 
torre si hanno due andamenti limite: umidificazione dell'aria a 
entalpia costante,  (tratto 1 –  3),  e  successivo  riscaldamento  in  
condizioni   di saturazione, (tratto 3–2''), fino alla temperatura Ti, 
ovvero  riscaldamento dell'aria a titolo costante fino alla temperatura 
Ti, (tratto 1 – 2'), e successiva umidificazione a temperatura costante 
fino alla saturazione, (tratto 2' –2''), pertanto, in pratica, la 
trasformazione risulta del tipo  1 – 2'', con punto finale, (2), alla 
temperatura T2 di qualche grado inferiore alla temperatura T2'' º Ti, 
mentre corrispondentemente la temperatura di uscita dell'acqua, (Tu), 
risulta di qualche grado maggiore della temperatura di ingresso 
dell'aria, (T1). 
Fissato, quindi, lo stato fisico 2, (T2, x2), e la temperatura, (Tu), 
dell'acqua in ingresso al condensatore, è nota la portata d'acqua di 
refrigerazione: Go = Qc/cl(Ti–Tu), e le relazioni di bilancio energetico, 
di massa e di concentrazione salina, risultano, indicando con G la 
portata d'aria:  
  Gocl Ti + Gh1 + gocl To = Gocl Tu + Gh2 + gtcl T2 + gscl Tu; 
  go = gv + gt + gs;  goco = (gs + gt)cm + gv x 0,  
da cui: ,  
mentre si ha: gv = G(x2 – x1); gt = ktG, con  kt  costante nota 
sperimentalmente. 









go = G(x2 − x1)
cm
cm − co






La refrigerazione con sistemi a torre evaporativa comporta il doppio 
scambio termico fluido frigorifero–acqua nel condensatore e acqua –
aria nella torre evaporativa, con conseguente maggiore salto termico 
totale rispetto ai sistemi a   singolo   stadio   e   pertanto,   a   parità   
di temperatura della sorgente di refrigerazione, una maggiore 
temperatura e quindi pressione di condensazione del ciclo frigorifero, 
con aumento del rapporto di compressione e diminuzione di efficienza 
dei compressori a parità di potenza frigorifera resa, ovvero 
diminuzione del coefficiente di effetto frigorifero. 
 
Con i condensatori evaporativi, (Fig.III°.2.16.2), si realizza, invece, lo 
scambio termico in un unico stadio, direttamente fra fluido frigorifero 
e aria, con vaporizzazione di una modesta portata di acqua, (gv). 
L'aria umida dallo stato fisico di ingresso, (1), incontrando la portata 
di acqua Go spruzzata in controcorrente, si riscalda e umidifica fino 
alle condizioni di uscita, (2), refrigerando la serpentina di scambio 
termico del condensatore.  
La portata minima di acqua, Go, è pari a quella ceduta all'aria per 
evaporazione, (gv), più quella di trascinamento, (gt): Go= gv + gt.  
In tal caso infatti, non essendovi ritorno di acqua a maggior contenuto 
salino, dagli ugelli spruzzatori alla base del condensatore evaporativo, 
si ha solo la perdita di acqua: gv + gt, reintegrata con la portata go, 
alla cui concentrazione si mantiene, quindi, l’acqua contenuta nel 
condensatore, per cui non è necessario prevedere una portata di 
spurgo, (gs), mentre la temperatura dell'acqua alla base del 
condensatore evaporativo, (Ta), non avendo contatti con l’acqua 
refrigerata dalla portata di aria, tende a quella, (To), della portata di 
reintegro, (go).  
In pratica per favorirne l'evaporazione, si ha una portata di acqua di 
ricircolo in eccesso sulla minima, (Go = gv + gt), e quindi, anche nel 
caso di condensatori evaporativi è necessario prevedere una portata di 
spurgo, (gs), di contenimento del tenore salino: 





Gocl (Ti − Tu )



















go = G(x2 − x1)
cm
cm − co
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e conseguentemente risulta Ta > To, media pesata, (sulle portate), fra 
la temperatura dell'acqua di ritorno dagli ugelli spruzzatori, (di 
qualche grado maggiore della temperatura di ingresso dell'aria, T1), e 
quella di reintegro, (To). 
Dal bilancio energetico globale del condensatore: 
  Qc + Gh1 + goclTo = Gh2 + gsclTa + gtclT2, si ottiene: 
. 
 
§ III°.2.17 – COSTO DELL'ENERGIA FRIGORIFERA. 
 
Il costo di un impianto per la produzione di energia frigorifera può 
esprimersi, in funzione della potenza frigorifera installata, con una 
relazione monomia: Io(Qe) = q'Qeb, (b < 1), ovvero, fissata 
preliminarmente la taglia approssimativa dell'impianto, in forma 
lineare: Io(Qe) = qQe, essendo: . 
Pertanto il VAN dell'investimento, risulta:  
   , 
per impianti a compressione; 
   , 
per impianti ad assorbimento, con: 
cf, ck, cq  costo specifico dell'energia frigorifera, elettrica e termica; 
hfc, hfa   coefficiente di effetto frigorifero dell'impianto a      
      compressione e assorbimento, rispettivamente; 
qc, qa    costo specifico di installazione dell'impianto a      
      compressione e assorbimento; 
ac, aa   frazione di costo di installazione a periodo rateale di   
      valutazione per oneri gestionali, relativa all'impianto a  
      compressione e assorbimento; 
tek, teq, temc/a tasso di ammortamento effettivo dell'energia 
elettrica, termica e degli oneri gestionali per 
l'impianto a compressione e assorbimento. 
Il costo specifico dell'energia frigorifera prodotta, per valutazioni 





(h2 − h1) +
cl (x2 − x1)
cm − co
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 ,  (impianti a compressione); 
 ,  (impianti ad assorbimento). 
 
§ III°.2.18 – MAGAZZINI FRIGORIFERI. 
 
Il magazzino frigorifero è costituito da un insieme di singole celle 
separate. Nota la quantità e la natura dei prodotti da conservare, il 
numero e le dimensioni delle celle, risultano come soluzione di 
compromesso fra esigenze merceologiche di avere una cella di 
specifiche dimensioni per ogni singolo prodotto o partita da trattare e 
quelle economiche di avere meno celle e tutte uguali per uniformità di 
macchinari ed elementi costruttivi. 
Oltre all'insieme di celle divise da corridoi per il carico e lo scarico 
della merce e alla sala macchine, il magazzino frigorifero comprende, 
in genere, una sala di lavorazione dei prodotti, un deposito dei mezzi 
di trasporto in arrivo e in partenza, la pesa, gli uffici. 
Ogni cella è munita di una batteria di aerorefrigeranti costituiti da un 
fascio tubiero con alettatura all'esterno lato aria, di un gruppo 
ventilatore per la circolazione forzata dell'aria e dal sistema di 
sbrinamento, generalmente a pioggia d'acqua. 
Le pareti della cella sono isolate termicamente e munite di barriera in 
materiale plastico al vapore, o realizzate con pannelli isolanti 
prefabbricati autoportanti, impermeabili,  costituiti da involucri di 
lamiera ondulata contenente il materiale isolante.        
In assenza di barriera al vapore attraverso l'unità di superficie di 
parete si ha il passaggio di una portata gv di vapore pari a:  
           , 
con mv ed s, permeabilità e spessore della parete, pve e pvi, 
pressione parziale di vapore esterna e interna rispettivamente, per cui 
essendo in generale: pve > pvi a causa della maggiore temperatura 
dell'ambiente esterno, la portata è diretta verso l'interno della cella e 
incontrando lungo la parete temperature decrescenti, condensa e, al 
di sotto delle zero centigrado, gela compromettendone la resistenza 
meccanica e le proprietà isolanti. 
Ogni cella presenta un foro di comunicazione con l'esterno a evitare 
sotto o sovrappressioni dovute a variazioni termiche isocore 
dell'atmosfera contenuta in cella, durante i transitori di avviamento e 
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In caso di impianti a bassa temperatura il pavimento è riscaldato 
elettricamente collegando un circuito elettrico a bassa tensione alle 
armature della soletta che fungono da resistenze dissipative, o 
annegandovi tubazioni percorse dal fluido frigorifero in uscita dal 
compressore, o da aria in circolazione forzata dall'esterno, a evitare 
aumenti di volume, con sollevamento del pavimento stesso, per 
solidificazione dell'acqua contenuta nel terrapieno sottostante. 
Circa la valutazione della potenza frigorifera richiesta, i magazzini di 
conservazione ad alta temperatura, (Tv ~ 0°C), hanno un 
comportamento diverso da quelli di surgelazione a bassa temperatura, 
(Tv ~ – 40 ÷ – 20°C), 
Nei magazzini di conservazione, infatti, la potenza frigorifera è dovuta 
in massima parte al calore introdotto dal prodotto in ingresso in cella, 
mentre le dispersioni termiche alle pareti, i ricambi d'aria e la potenza 
dissipata dalle apparecchiature elettriche di ventilazione, risultano 
dell'ordine del 10 ÷ 20% della potenza frigorifera totale. 
Nei magazzini di surgelazione, invece, non si ha calore introdotto dal 
prodotto, essendo la catena del freddo ininterrotta in tutte le 
operazioni di trasporto e stivaggio, tuttavia lo scambio termico deve 
avvenire più rapidamente per ridurre le dimensioni dei cristalli di 
ghiaccio che si formano all'interno dei prodotti compromettendone le 
qualità organolettiche allo scongelamento, pertanto la potenza 
frigorifera è data prevalentemente, (oltre che dalle maggiori 
dispersioni alle pareti), dalla potenza dissipata dalle apparecchiature 
di ventilazione che deve risultare molto attiva.  
In ogni caso la progettazione del magazzino comprende il 
dimensionamento degli aerorefrigeranti delle celle, valutato nelle 
condizioni più conservative, ovvero riferito alla cella più sfavorita per 
posizione e fabbisogno di potenza frigorifera e in caso del 
contemporaneo verificarsi della massime condizioni di richiesta e il 
dimensionamento della sala macchine, relativo alla potenza media 
richiesta dall'insieme di celle. 
 
§ III°.2.19 –  POTENZA FRIGORIFERA DELLA CELLA. 
 
Potenza termica introdotta attraverso le pareti, il soffitto, il 
pavimento, (Q1). 
  
Sono note la planimetria e l'orientamento delle pareti del magazzino, 
la temperatura interna della cella, (Ti), e quelle degli ambienti 
circostanti: esterna massima di progetto, dei locali adiacenti e delle 
celle contigue supposte, per valutazioni conservative, non funzionanti, 
(Tei).  
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Il contributo dell'irraggiamento sulle pareti esterne viene valutato 
introducendo dei salti di temperatura ausiliari in funzione 
dell'orientamento geografico, del colore e del tipo di superficie delle 
diverse pareti.  
Si ottiene, pertanto: , 
con: Si   superficie dell'iesima parete; 
, resistenza termica totale 
dell'iesima parete nuda, essendo sij e ctij, lo spessore e 
la conducibilità termica del jesimo degli ni elementi 
resistivi alla conduzione costituenti la iesima parete e 
csi e csei i coefficienti di convenzione interno ed 
esterno, rispettivamente;   
   Tt   temperatura del terreno; 
sIi e ctI spessore e conducibilità termica dell'isolante dell'iesima 
parete;  
   Sp    superficie del pavimento della cella; 
, resistenza termica terreno–cella essendo 
spj e ctpj, lo spessore e la conducibilità termica del 
jesimo degli np elementi resistivi alla conduzione 
costituenti il pavimento; 
   sIp    spessore dell'isolante del pavimento. 
Da procedimenti di ottimizzazione economica dello spessore 
dell'isolante si ricavano valori empirici ottimali per la potenza termica 
trasmessa per unità di superficie di parete:  
        , 
e di pavimento: ,  
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ricavano i valori degli spessori di isolante, sIi,  sIp, in funzione dei 
diversi salti di temperatura: (Tei – Ti), (Tt – Ti). 
 
Potenza termica introdotta dal prodotto in ingresso in cella, (Q2). 
  
Si definisce densità totale di stivaggio, (d), il rapporto: 
d = M/V = massa della merce contenuta nella cella/volume della 
cella, e coefficiente di movimentazione, (x), il rapporto:  
x = portata di movimentazione merce/massa di merce contenuta nella 
cella. 
Indicando con cp il calore specifico medio dei prodotti contenuti nella 
cella e con Tp la temperatura del prodotto in ingresso in cella, si 
ottiene: Q2 = Vdxcp(Tp – Ti).  
 
Potenza termica introdotta dai ricambi d'aria, (Q3). 
 
Il numero di ricambi accidentali d'aria nell'unità di tempo, (na), è 
esprimibile in funzione del volume della cella con relazioni empiriche 
monomie: na = a V – b, con a  funzione della frequenza di apertura 
delle porte e b circa costante. 
Indicando con he e hi le entalpie dell'aria esterna e interna alla cella e 
con dsa la sua densità, la potenza termica  Q3  risulta il maggiore dei 
valori: dsaV(he – hi) na; dsaV(he – hi) nr, essendo nr il numero di 
ricambi d'aria nell'unità di tempo eventualmente richiesti per esigenze 
di conservazione dalla fisiologia del prodotto, mentre qualora risulti: 
nr > na, è necessario attivare un ricambio supplementare pari a:  
nr – na. 
 
Potenza termica introdotta dall'illuminazione, (Q4). 
 
Indicando con W  la potenza elettrica per unità di superficie di base, 
(A), necessaria per una corretta illuminazione e con u il fattore di 
carico di lavorazione in cella, si ha: Q4 = W A u. 
 
Potenza termica introdotta dagli operatori e dalle macchine 
presenti in cella, (Q5). 
 
Indicando con qp = qp(T), la potenza termica media emessa da un 
operatore in funzione della temperatura dell'ambiente, con no, il 
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numero medio di operatori richiesti per unità di superficie di base 
della cella e con qm, la potenza delle macchine, (prevalentemente di 
movimentazione), mediamente richiesta per unità di superficie di base 
della cella, aventi rendimento complessivo medio pari a  hm, si ha:  
         . 
 
Potenza termica introdotta dal metabolismo del prodotto, (Q6). 
 
Indicando con qr = qr(T), la potenza termica di respirazione dell'unità 
di massa di prodotto in funzione della temperatura dell'ambiente, si 
ha: Q6 = qr(Ti)Vd.  
In realtà essendo il salto termico logaritmico medio, pari alla 
differenza di temperatura costante equivalente fra fluidi a 
temperature variabili, è ugualmente pari alla differenza fra le 
temperature medie dei fluidi, pertanto assimilando il riscaldamento 
della merce introdotta a uno scambio fra un fluido, (l’aria), a 
temperatura costante, (Tf), e un corpo a temperatura variabile da 
quella di ingresso, (To), a quella di regime, (Ti), per la temperatura 
media, (Tm), della merce introdotta giornalmente, (xVd), si ha: 
, ovvero: Tm = Tf + DTlm, e 
quindi: Q6 = [x qr(Tm) + (1 – x) qr(Ti)]Vd. 
 
La potenza frigorifera da installare in cella, (Qt), vale, pertanto:  
         ,  
con: t2 intervallo fra due sbrinamenti successivi          
     dell'aerorefrigerante 
    t1  durata dell'arresto dell'aerorefrigerante per lo sbrinamento 
cui va aggiunta la potenza dissipata dai gruppi di ventilazione, (Qv), in 
parte direttamente per il riscaldamento della macchine, in parte per 
riscaldamento dell'aria nell'attraversamento dei ventilatori e in parte 
come energia cinetica dell'aria che degrada in calore durante il tragitto 
in cella. 
La potenza di ventilazione, vale: , 
  
€ 











Tm − Tf = DTlm =
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con: Ga, dsa  portata e densità dell'aria agli aerorefrigeranti; 
   Dp    perdita di carico totale dell'aria nel circuito in cella; 
   hv    rendimento totale del gruppo di ventilazione. 
 
 
    
 
 
La potenza frigorifera globale, (Qr), che deve essere ceduta all'aria 
nell'attraversamento degli aerorefrigeranti e vale, quindi:  
          Qr = Qt + Qv = GacpaDTa,  
con cpa e DTa calore specifico e salto termico dell'aria fra ingresso e 
uscita dall'aerorefrigerante, da cui: Ga = (Qt + Qv)/(cpaDTa), e 
quindi: ;  . 
Nota la temperatura interna della cella e quella del fluido di 
refrigerazione della sezione di condensazione, ottimizzati i salti termici 
logaritmici medi di scambio nelle sezioni di evaporazione e 
condensazione, risulta fissato il ciclo frigorifero, (Fig.III°.2.19.1), e 
quindi tutti gli stati fisici del fluido in ogni sezione dell'impianto, per 
ogni bilancio di dimensionamento. 
Si dimensionano, quindi, gli aerorefrigeranti in base alle potenze 
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frigorifero e alle superficie di scambio, (in pratica in maniera uniforme 
al valore massimo): ; ; . 
 
§ III°.2.20 – POTENZA FRIGORIFERA DELLA SALA MACCHINE. 
 
Indicando con nc il numero delle celle, la movimentazione totale 
teorica vale: xdVnc, mentre in realtà il suo valore sperimentale, (M), 
risulta minore essendo trascurabile la probabilità che tutte le celle si 
trovino in condizioni di massima movimentazione.  
Pertanto le potenze termiche globali riferite alla sala macchine, 
proporzionali alla movimentazione, (introdotta dal prodotto, Q2m, 
dovuta all'illuminazione, Q4m, e agli operatori e alle macchine, Q5m), 
valgono rispettivamente:   
; ; . 
La potenza frigorifera globale dissipata attraverso le pareti, (Q1m), è 
pari alle dispersioni dei blocchi di celle contigue con eliminazione delle 
dispersioni attraverso le pareti divisorie poste fra celle confinanti, 
essendo questa la condizione globalmente più sfavorevole, in quanto 
la presenza di pareti divisorie disperdenti corrisponde alla circostanza 
di celle non funzionanti. 
La potenza termica globale introdotta dai rinnovi d'aria, (Q3m), è 
valutata con le formule sperimentali per la determinazione del numero 
di ricambi accidentali d'aria per unità di tempo, in cui il volume è 
quello totale delle celle.  
Si ha, quindi: na = a(ncV)–b, da cui:  
Q3m = dsancV(he – hi)na = dsancV(he – hi)a(ncV)– b =  
   = dsaV(he – hi)a(V)–b(nc)(1–b) = Q3(nc)(1–b), per:  nr < na;  
Q3m  = Q3nc, per:  nr > na. 
La potenza termica introdotta dal metabolismo del prodotto, (Q6m), 
vale: Q6m= Q6nc, ovvero tenuto conto della variazione del 
metabolismo del prodotto con la temperatura:  
    . 
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        , 
e l'impianto viene dimensionato in base alla portata, (Gf), circolante 
nel circuito frigorifero: , e alla portata, (Gu), circolante 
nella rete utenze:  . 
In caso di magazzini monocella, lo schema di impianto risulta a 
espansione secca, la potenza frigorifera della sala macchine coincide, 
quindi, con quella di dimensionamento degli aerorefrigeranti, (Qm = 
Qr = Q), e la portata di fluido frigorifero di dimensionamento, (Gf  = 
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